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Виробництво тригвинтові насосів з циклоїдним зачепленням здійснюється 
відповідно до ГОСТу 10056-62. цей стандарт поширюється на знову проектовані 
і переглядається тригвинтові насоси з подачею до 800 м3 / год і тиском 
нагнітання до 250 кг / см2 у призначені для перекачування рідин без абразивних 
домішок з в'язкістю від 0,1 до 60 ст .Згідно з цим стандартом тригвинтові насоси 
повинні виготовлятися двох типів: ЗВ - з одностороннім підведенням рідини і 
ЗВХ2 - з двостороннім підведенням рідини. 
 
Позначення насоса складається з цифри 3 і великої літери В, позначають 
його скорочене найменування (тригвинтові), і дробу, чисельник якого вказує 
округлене значення подачі в літрах на 100 оборотів провідного гвинта, 
знаменник - тиск нагнітання в кг / см2. 
Стандартом допускається додавати до позначення дві літери, 
характеризують призначення насоса і його конструктивне виконання. 
Приклади умовних позначень тригвинтові насоса з одностороннім 
підведенням рідини, з подачею 25 м3 / год при 2900 об/ хв і тиску нагнітання 40 
кг / см2. 


















1. Конструкція насосу та принцип дії 
На рисунку 1.1 показаний трьохгвинтовий насос. Його основні деталі і 
вузли: робочий механізм, корпус з кришками, торцеве ущільнення і 
розвантажувальний клапан. Робочий механізм складається з ведучого гвинта 11 і 
двох ведених гвинтів, симетрично розташованих відносно провідного гвинта і 
слугуючих для його ущільнення. Профіль нарізки по боковій поверхні гвинтів 
утворений циклоїдальний кривими (нарізка двозахідна: на провідному гвинті - 
ліва, на ведених - права).Гвинти укладені в обойму 17, яка представляє собою 
блок з трьома суміжними циліндричними росточками і розміщена в литому 
корпусі насоса 14. З торців корпус 14 закривається передньої 20 і задньою 22 
кришками.  
Принцип дії насоса: рідина поступає у насос крізь всмоктувальний 
патрубок Ж, заповнює западини гвинтової нарізки ведучого та ведених гвинтів. 
По мірі обертання гвинтів в западинах з’являються замкнуті камери наповнені 
рідиною, які рухаються вздовж гвинтів у бік напірної порожнини. По мірі руху 
камер, тиск в них збільшується, завдяки перетічкам рідини з напірної 
порожнини в бік всмоктувальної порожнини. На гвинт діють вісьові та радіальні 
зусилля. Радіальні зусилля з ведених гвинтів передаються на обойму. 
Припустимий тиск ведених гвинтів на обойму залежить від колової швидкості 
обертання ведених гвинтів та площі опорної поверхні. Якщо припустимий тиск 
більше питомого тиску, створеного радіальним зусиллям обойма та гвинти 
працюють як підшипники ковзання. 
 Розвантаження від вісьового зусилля здійснюється за допомогою 
поршнів на кінцях ведучого та ведених гвинтів. Для цього в гвинтах виконується 
канали певного діаметру. Крім поршнів на ведучому гвинті виконується 
утовщення, яке розвантажує, частково вісьове зусилля, служить підшипником 
ковзання та щільним ущільнення. Площа контакту утовщення з корпусом 





розраховується як для підшипника ковзання. Діаметр утовщення приймається 
рівним зовнішньому діаметру ведучого гвинта. Таким чином, знаючи розміри 
гвинтової нарізки, діаметр всмоктувального та напірних патрубків, діаметр та 
довжину вала та  утовщення, діаметри та довжину поршнів, розраховується маса 
гвинтів. Знаючи площу поперечного перерізу гвинтів та витрати насоса 
розрахувати швидкість з якого гвинти будуть здвигатися у вісьосому напрямі 
при запуску насоса. Для того щоб загальмувати рух гвинтів та недати їм 
зштовхнутися з циліндрами, діаметр каналу підбирається з урахуванням тиску 
гальмування гвинтів, кількості рідини, яку потрібно проштовхнути крізь канал, 
швидкістю руху гвинтів, їх масою. Канал при цьому розглядається як діафрагма, 
яка має різке звуження та різке розширення. Втратами напіру по довжині каналу 
знехтуючи у зв’язку з розмірами каналу. Рідина, яка проходить крізь ущільнення 
вздовж утовщення, потрапляє до порожнини та дає тиск на торцеве ущільнення. 
Цей тиск обмежен середньою швидкістю п’яти, яка обертається сумісно з валом, 
та нерухомим підп’ятником. Для того щоб тиск не став більшим припустимого 
крізь канал в кришці рідини поступає до кулькового клапану, і далі на 
всмоктування. Розміри канала клапана та сідла зумовлені тиском в порожнині, 
та кількістю рідини, яка протікає крізь ущільнення на утовщенні ведучого 
гвинта. Сідло клапана виготовляють з противдарного матеріалу, як окрему 
деталь. 
 При відкритті клапану, кулька повинна рухатися з швидкість не 
більше критичної швидкості стиснення витків пружини, щоб уникнути ударів 
витків. Виходячи з того що критична швидкість залежить від матеріалу 
пружини, модуля зсуву, та класу пружини, швидкість руху кульки становить 
меньшу, або таку ж величину. Знаючи швидкість руху кульки та витрати крізь 
канал, можливо вирахувати розміри кульки та зовнішній діаметр пружини. 
 По зусиллю, яке витримує пружина при зачиненому клапані, та в 
робочому стані, можливо знайти діаметр проволоки. По справочним даним, 





знаючи жорсткість одного витка аналогічної пружини, знаходимо кількість 
видків та висоту пружини.  
 Знаючи розміри гвинтів, тиск та матеріал знаходимо товщину 
корпусу, кришки, діаметр шпильок. 
 
Рис.2 - Схема трьохгвинтового насоса 
  
Ущільнення, представлене на рис. 2, складається з підп’ятника 2 зі 
штифтом 61, який заходить в паз кришки сальника, п’яти 3, втулки упорної 4, 
пружини 6, кільця упорного 21 і гумових ущільнених кілець 42, 43. Упорна 
втулка 4 зафіксована на ведучому гвинті 11 штифтом 32, який дає їй можливість 
переміщатися тільки в осьовому напрямку. Для зменшення зносу торцевого 
ущільнення в порожнині ущільнення вала підтримується тиск 0,2 … 0,3 Мпa. 
Підтримування тиску в заданому діапазоні забезпечує розвантажувальний 





клапан, що складається з кульки 57, пружини 7, пробки спеціальної 48, 
прокладка 50. При підвищенні тиску вище заданого клапан спрацьовує і частина 















2. Гідравлічні розрахунки 
 
2.1 Розрахунок гвинтів трьохгвинтового насоса 
 
Для трьохгвинтового насоса з однобічним підведенням рідини зовнішній 






Рис.5- Переливний клапан. 
 









;                                                      (1) 
dзв = √
4,911 ∗ 10−3 ∗ 60
4,15 ∗ 2000
3
 = 33 мм; 
 
де, Qт –теоретичні витрати, м
3/с; 
 Qт = 4,911*10−3, м3/с; 
 np – число обертів об/хв;  
 np = 2000 об/хв. 
          dзв – зовнішній діаметр веденого гвинта, мм. 
 dзв = 33 мм. 
 
Зовнішній діаметр ведучого гвинта: 
 
                                            Dзв =
5
3




∙ 33 = 55 мм. 
 
де, Dзв − зовнішній діаметр ведучого гвинта, мм; 
 dзв − зовнішній діаметр веденого гвинта, мм; 
  
  









∙ 33 = 11 мм. 










t =  
10
3
dзв,      (4) 
t =  
10
3
∙ 33 = 110 мм. 
де, t − крок гвинта, мм; 
 
Довжина гвинта: 
                                                 L = z ∙ t,                                           (5) 
L = 2 ∙ 110 = 220 мм, 
 
де, L − довжина гвинта, мм; 
 z − кількість кроків; 
 z = 2;  
 
Вісьова сила на ведучому гвинті: 
 
                         P1 = [2,529 ∙ dзв
2 − 0,7854(d1
2 + d2
2)] ∙ p,                      (6) 
P1 = [2,529 ∙ 33
2 − 0,7854(552 + 222 )] ∙ 3,6 = −7 
 
де, P1 −вісьова сила на ведучому гвинті, Н; 
 d1 − діаметр більшого поршня; 
 d1 = 55 мм; 
 d2 − діаметр меншого поршня; 





 d2 = 22 мм; 
 p − робочий тиск, Па; 
 p = 3640132; 
 
Вісьова сила на веденому гвинті: 
 
                            P2 = (0,4193 ∙ dзв
2 − 0,7854 ∙ d3
2) ∙ p,                          (7) 
P2 = (0,4193 ∙ 33
2 − 0,7854 ∙ 222 ) ∙ 3,6 ∙ 106 = 275 Н 
 
де, d3 − діаметр поршня; 
 d3 = 22 мм; 
 
Сумарне вісьове зусилля: 
                                                Pвісь=P1 + 2P2                                              (8) 
Pвісь=−7 + 2 ∗ 275 = −558; 
 
де, Pвісь −сумарне вісьове зусилля, Па; 
 
Опорна поверхня веденого гвинта: 
 
                                          fо.п. = 1.326 ∙ z ∙ dзв
2 ,                                        (9) 
fо.п. = 1.326 ∙ 2 ∙ 33
2 = 2,888 ∗ 10−3 м; 
 









    PR = 1,401 ∙ р ∙ dзв
2                                              (10) 
PR = 1,401 ∙ 3640132 ∙ 33
2 = 5554 Н 
 
де, PR −радіальне зусилля, Н; 
 
Середній питомий тиск на одну поверхню: 
 
                                                Ку =
PR
fо.п.




= 1928472 Па 
 
де, Ку −середній питомий тиск на одну поверхню, Па; 
 
Обертальна швидкість веденого гвинта: 
 
 
                                                  V = rз
2Пn
60
                                                  (12) 
V = 1.65 ∗ 10 −3
2 ∗ 3.14 ∗ 2000
60
= 3.5 м/с 
 
де, V − обертальна швидкість веденого гвинта, м/с; 
 rз − зовнішній радіус веденого гвинта; 
 rз = 1.65 ∗ 10
−3мм; 
 
Приймальний тиск для Бронзи Бр Оᴓ10-1: 
 
                                           [p]*v=107; Па                                               (13) 















                                              Ку <[p]                                                (14) 
1928472<28571428 
Умова виконується 
          2.2Профілювання гвинтів насосу: 
 
Глибина нарізки, дорівнює різниці зовнішнього Rн та внутрішнього Rв 
радіусів гвинта. 
 
Визначення радіуса, точок ділення глибини нарізки: 
 
                                             ∆=R3 − Rв;                                          (15) 
∆= 27,5 − 16,5 = 11 мм 
 
де,  ∆- глибина нарізки, мм; 
 R3 − зовнішній радіус веденого гвинта; 
 R3 − 27,5 мм; 
 Rв − внутрішній діаметр веденого гвинта, мм; 
 Rв − 16,5 мм; 
  
Крок розбивки глибини нарізки: 






                                              ∆′=
∆
i






де,  ∆′ − крок розбивки глибини нарізки; 
 
     i – 8 кіл. 
 
Визначення радіуса, точок ділення глибини нарізки: 
 
                                              R1 = Rв +n *∆′,                                               (17) 
R0 = 16,5 +0∙1,375=16,5 
R1 = 16,5 +1∙1,375=17,88 
R2 = 16,5 +2∙1,375=19,25 
R3 = 16,5 +3∙1,375=20,63 
R4 = 16,5 +4∙1,375=22,00 
R5 = 16,5 +5∙1,375=23,38 
R6 = 16,5 +6∙1,375=24,75 
R7 = 16,5 +7∙1,375=26,13 
R8 = 16,5 +8∙1,375=27,50 
 
Визначаємо кути розташування точок профелю: 
 




) ,                                    (18)
     





γ = arccos (
332+17,882−16,52
2∙17,88∙33
) = 15,60 
ϒ2 = 20,850, 
ϒ3 =24,16 0, 
ϒ4 =26,26 0, 
ϒ5 =27,93 0, 
ϒ6  = 28,960, 
ϒ7 =29,60 0, 
ϒ8 =29,90 0. 
 




) ,                                        (19) 
α = arccos (
332 + 16,52 − 17,882
2 ∙ 16,5 ∙ 33
) = 16,90 , 
α2 = 24,5 0, 
α3 = 30,8 0, 
α4 = 36,3 0, 
α5 = 41,6 0, 
α6 = 46,6 0, 
α7 = 51,5 0, 
α8 = 56,3 0, 
 
          β1 = α1 − γ1,                        (20) 
β1 = 16,9




















2.3 Розрахунки ведучого гвинта 
 
Діаметр напірного патрубку: 
 
                                                  dн = √
4Q
π[V]н
;                                            (21) 
dн = √
4 ∗ 4,911 ∗ 10−3
3,14 ∗ 1,35
= 68 ∗ 10−3 мм; 
 
де, dн − діаметр напірного патрубку, мм; 
 [V]н − допустима швидкість; 






Діаметр всмоктувального патрубку: 
 
       
                                        dвс = √
4Q
π[V]вс
;                                                    (22) 
dвс = √
4 ∗ 4,911 ∗ 10−3
3,14 ∗ 0,84
= 86 ∗ 10−3 мм; 






де,  dвс −діаметр всмоктувального патрубку; 








                                                 М=
p∗Q∗60
η2πn




 = 112,68H*м 
 
де, М - обертальний момент; 
 η − загальний ККД; 
 η = 0,75 
Діаметр валу: 
 









= 28,63 ∗ 10−3 м; 
де, dвал −діаметр валу; 
 
Довжина шпоночного пазу: 
 
                                   lшп =
4М
[σзм]∗dвал∗hшп
;                                               (25) 
lшп =
4 ∗ 112,68
75 ∗ 106 ∗ 28,63 ∗ 10−3 ∗ 4 ∗ 10−3  
= 52,5 ∗ 10−3 мм 






де, hшп − висота шпонки. 
 hшп = 4 ∗ 10
−3. 
 [σзм] − допустиме напруження на зминання 
 [σзм] = 75 ∗ 10
6 Па; 
 lшп − довжина шпоночного пазу; 
 
Обертальна швидкість розвантажувального утовщення: 
 
                                                  V1=
d1∗2πn
2∗60






де, V1 - обертальна швидкість розвантажувального утовщення; 
 
Припустимий тиск бронзи Бр ОФ10-1: 
 




= 1737318 Па 
 
де, Рприп2 - припустимий тиск бронзи Бр ОФ10-1. 
 
 
Площа контакту утовщення : 
                                              f1 =
Rr
Рприп2




= 3,2 ∗ 10−3 м2 






 де,  f1 −площа контакту утовщення  
 Rr − радіальне зусилля; 
 Rr − 6171 
 
Довжина утовщення:  
 
                                                    lут =
2f1
πd1
                                                    (29) 
lут =
2 ∗ 3,2 ∗ 10−3
3,14 ∗ 55
= 37 ∗ 10−3м 
 
де, lут − довжина утовщення 
 
Довжина ущільнення:  
 
                                       lущ=lшп=52,5*10-3м                                          (30) 
 
де,  lущ – довжина ущільнення  
 lшп – довжина шпонки 
  
 
Ширина підшипника, середній серії, діаметр 𝐝вал = 𝟐𝟓 мм: 
 
β = 19,5 мм 
 
 
Об’єм вала діаметр 25 мм: 














∗ (0,0525 + 0,0525 + 0,0195 + 0,064 + 0,086)
=  0,0001348 м3 
 













∗ 37 ∗ 10−3 = 8,8 ∗ 10−5м3 
 
де, V55 −об’єм утовщення 
 
Об’єм різальної частини: 
 
                                                  Vгв1 = fгв1 ∗ L;                                           (33) 
Vгв1 = 2,58 ∗ 10
−3 ∗ 220 = 5,7 ∗ 10−4 м3 
 
де, Vгв1 −об’єм різальної частини 
 fгв1 − площа нарізної частини; 
 fгв1 = 2,58 ∗ 10
−3 м3 
 
Маса ведучого гвинта: 






                                      mгв1 = (V25 + V55 + Vгв1)ρст                            (34) 
mгв1 = (0,0001348 + 8,8 ∗ 10
−5 + 5,7 ∗ 10−4)7,8 ∗ 103 = 6,2 кг 
де, mгв1 −маса ведучого гвинта; 
 ρст − щільність сталі; 
 ρст = 7,8 ∗ 10
3кг/м 
 
Площа перерізу веденого гвинта: 
 
                                     fгв2 = 0,4193d3
2 ;                                                 (35) 
fгв2 = 0,4193 ∗ 33
2 = 4,566 ∗ 10−4 м2 
 
де, fгв2 −площа перерізу веденого гвинта; 
 
Об’єм веденого гвинта: 




∗ dвс                       (36) 
Vгв2 = 4,566 ∗ 10
−4 ∗ 292,2 ∗ 10−3 +
3,14 ∗ 332
4
∗ 82 ∗ 10−3
= 2 ∗ 10−4 м3 
 
 
де, Vгв2 −об’єм веденого гвинта; 
 
Маса веденого гвинта:  
 
                                                       mгв2 = Vгв2 ∗ ρст;                                 (37) 
mгв2 = 2 ∗ 10
−4 ∗ 7.8 ∗ 103 = 1,56 кг 










                                                    Fгв = fгв1 + 2fгв2                                     (38) 
Fгв = 2,58 ∗ 10
−3 + 2 ∗ 4,566 ∗ 10−4 = 34,932 ∗ 10−4 м2 
 
де, Fгв −площа гвинта; 
Швидкість гальмування:  
 
                                              Vгал =
Q
Fгв




= 1,42 м с⁄  
 
де, Vгал −швидкість гальмування ; 
 
Довжина шляха гальмування:  
 
                                                 lгал = 0,5d3                                                  (40) 
lгал = 11 ∗ 10
−3 
 
де, lгал −довжина шляха гальмування; 
 
Тиск гальмування ведучого гвинта: 
 























= 1,496 ∗ 106 Па 
 
де, ∆Ргал −тиск гальмування ведучого гвинта 
 lгал − довжина шляха гальмування 
  
 
Діаметр отвору діафрагми ведучого гвинта: 
 









2 ∗ 1 ∗ 106
1000
= 4,33 ∗ 10−3 
де, dдіафр1 −діаметр отвору діафрагми ведучого гвинта 
 μ − коефіцієнт витрат діафрагми 




 ρ − щільність води; 




Тиск гальмування веденого гвинта: 
 






















= 0,38 ∗ 106 Па 
 
 
Діаметр діафрагми веденого гвинта: 
 
 










2 ∗ 0,38 ∗ 106
1000
= 5,5 ∗ 10−3 
 
де, dдіафр2 −діаметр діафрагми веденого гвинта; 
 
2.4 Розрахунок переливного клапану 
 
Dпід – діаметр підшипника; 
Dпід = 36 мм; 
dпід – діаметр отвору підшипника; 
dпід = 30 мм; 
Dп’яти – діаметр п’яти; 
Dп’яти = 39 мм; 
dп’яти – діаметр отвору п’яти;  





dп’яти = 28 мм; 
 
Колова швидкість:  
 
                               Vсер = (
Dпід+dпід
4
) 2 ∗ π
n
60




) 2 ∗ 3,14
2000
60
= 3,5 м/с 
 
де, Vсер −колова швидкість; 
Площа контакта ущільнення підп’ятника:  
 





                                    (46) 
fпід =
3,14(362 + 302) ∗ 10−6
4
= 310 ∗ 10−6 м2 
 
де, fпід −площа контакта ущільнення підп’ятника; 
 
Площа контакта п’яти: 
 











= 578,5 ∗ 10−6 м2 
 
де, fп′ят −площа контакта п’яти; 
 
Припустимий контактний тиск в ущільнені п’яти: 






                                          [р] =
107
Vсер




= 2,86 ∗ 106 Па 
 
де, [р] −припустимий контактний тиск в ущільнені п’яти; 
 
Тиск в порожнині ущільнення : 
 
                                                    р′ = [р]
fпід
fп′ят
                                               (49) 
р′ = 2,86 ∗ 106
310 ∗ 10−6
578,5 ∗ 10−6
= 1,5 ∗ 106 Па 
 
де, р′ −тиск в порожнині ущільнення 
Втрати:  
 




(p − р′);                                     (50) 
∆Q =
3,14 ∗ 55 ∗ 10−3(0,06 ∗ 10−3)3
12 ∗ 1 ∗ 10−3 ∗ 34 ∗ 10−3
(3,64 − 1,5)106




де, ∆Q − втрати; 
 δ − розмір зазора; 
 δ = 0,06 ∗ 10−3; 
 μ − коефіцієнтд динамічної в′язкості; 
 μ = 1 ∗ 10−3; 











                                                     dкан = √
4∆Q
π[V]
;                                            (51) 
 
dкан = √





де, dкан −діаметр каналу; 
 [V] − припустима швидкість в каналі 






Критична швидкість руху кільця пружини: 
 
                                                      Vкр =
τздбп
√2Gρст
;                                          (52) 
Vкр =
630 ∗ 106 ∗ 0,1







де, Vкр − критична швидкість руху кільця пружини; 
 τзд − напруження здвигу; 
 τзд = 630 МПа; 
 G − модуль здвигу; 
 G = 8 ∗ 1010 Па; 





 ρст − щільність сталі; 




 бп − розмір зазора; 





                                              dкул = √
4∆Q
πVкр




= 12 ∗ 10−3мм 
 
 
де, dкул − діаметр кульки; 
 
Втрати підйому кульки: 
 





;                                    (54) 
hк =
196 ∗ 10−6
3,14 ∗ 12 ∗ 10−3 ∗ 0,72 ∗ √




де, dкул − діаметр кульки; 
 dкул = 10 ∗ 10
−3 м; 
 μк − коефіцієнт витрат кульки; 
3 Розрахунок на міцність 






Сила попередньої деформації пружини: 
 








∗ 1,7 ∗ 106 = 66,7 Н 
де, р1 − сила попередньої деформації пружини; 
dс = dкан; 
Сила робоча деформації пружини: 
 








∗ 1,7 ∗ 106 = 192,2 Н; 
 
де, р2 − сила робоча деформації пружини; 
 
 
Сила максимальної деформації: 
 
 
                                                         р3 =
р2
1−бп






де, р3 − сила максимальної деформації; 
 бп − розмір зазора; 





 бп = 0,1 мм; 
 
 
Швидкість руху кінця пружини: 
 







                                                 z =
p2−p1
hкул




= 1063,56 ∗ 103H/м 
 
де, z − жорсткість пружини; 
 
Пружина №300, dпров=1,2 мм, Dпр=8 мм, z1=65,95*103 H/м. 
 
Робоче колесо витків: 
                                                          n =
z
z1






де, n − робоче колесо витків; 
 
 
 Розрахунок на міцність підшипника 






Підшипник №306, D=30м, ширина=19м, С=2000кгс, С0=1510кгс. 
Еквівалентне статичне навантаження: 
 
                                            Р0 = xFr + Fa ∗ y;                                           (61) 
Fr = Рr = 5554; 








приймаємо x=1, y=0 (якщо <0,5). 
 
Р0 = 5554 ∗ 1 + [−558] ∗ 0 = 5554; 
 
де, Р0 − еквівалентне статичне навантаження; 
 Рr − радіальне зусилля; 




















де, L − номінальна довговічність; 
 с − статичне навантаження підшипника; 
 







                                                          Lh =
106L
60n




= 518 год. 
 
де, Lh − годинна довговічність; 
 
Товщина стінки обійми: 
 
                                                      δ0 = 0,1 ∗ 3d3;                                       (64) 
δ0 = 0,1 ∗ 3 ∗ 33 = 9,9 мм; 
 
де, δ0 − товщина стінки обійми; 
 
Товщина стінки корпусу: 
 













− 1) + 5 = 13,5 мм;  
 
де, δкор − товщина стінки корпусу; 
  [σp] − припустиме напруження на розтягування; 
 [σp] = 250 ∗ 10
5Па; 
 а − літійний припуск; 
 а = 5 мм; 



















0,75 ∗ 3,64 ∗ 106
250 ∗ 105
= 19,6 ∗ 10−3мм; 
 
де, δкр − товщина кришки; 
 
Розрахунок шпильки: 
Внутрішня сила тиску: 
 





;                                  (67) 
Ri = 3,64 ∗ 10





= 40327 Н; 
 
де, Ri − внутрішня сила тиску; 
 
Сила контакту в ущільненні: 
 










] ;             (68) 
 










] = 23018,2 Н; 
 





де, Rd − сила контакту в ущільненні; 




                                                      Rк = Ri + Rd;                                         (69) 
Rк = 40327 + 23018,2 = 63345,2 Н; 
 
де, Rк − сила затяжки; 
 
Площа шпильки 
                                                               σ =
Rк
fшп∗z
;                                        (70) 

















де, dшп − діаметр шпільки; 
 dшп = 12 мм; 
 z − кількість шпільок; 
 z = 8 шт. 
  
4.ОХОРОНА ПРАЦІ ТА БЕЗПЕКА В НАДЗВИЧАЙНИХ СИТУАЦІЯХ 
 
1 Аналіз потенційних шкідливих і небезпечних виробничих факторів при 
роботі насосу. 
Одним з основних якостей проектованого  насосу є забезпечення 
безпечних умов праці обслуговуючого персоналу[7].Для цього потрібно 
виконувати вимоги стандартів і санітарні норми з охорони праці. 
При роботі й обслуговуванні насоса небезпечними і шкідливими 
виробничими факторами можуть бути: 
– наявність робочої рідини під високим тиском; 
– поразка електричним струмом; 
– підвищений рівень шуму і вібрації; 
– метеорологічні умови;[ 
– освітлення робочої зони; 
– повітря робочої зони. 
Механічна небезпека. Небезпеки, що викликані розбризкуванням або 
виходом назовні рідин під високим тиском і обертові частини насосного 
агрегату. 
Робоча рідина в насосі знаходиться під високим тиском, тому 
необхідно передбачити захисні пристрої, які б охороняли робочий персонал 
від шкідливої дії рідини (мастило індустріальне-22) і її парів на організм 
людини. Небезпеку представляє як сама рідина, так і розлітаючи об'єкти, 
що утворяться при руйнуванні насоса. 
У системах, де використовуються насоси, повинні бути запобіжні 
клапани або інші пристрої, що охороняють від підвищення тиску вище 
значення, встановленого в технічних умовах на системи конкретних типів 
насосів. 
Якщо зниження або підвищення тиску в системі може створити небезпеку 
для працюючих або викликати аварію машини, до складу якої входить насос, то 





повинно бути передбачене блокування, що зупиняє машину при зниженні тиску 
нижче значення, встановленого в технічних умовах на систему конкретного 
виду. 
При цьому не повинні відключатися такі пристрої, перерва у роботі яких 
зв'язана з можливістю травмування працюючих (затискні, гальмові, поворотні 
пристрої і т.п.). 
Насоси повинні бути постачені манометрами або іншими пристроями для 
контролю і реєстрації тиску або мати місця для їхнього підключення. 
На шкалі або корпусі манометра, що постійно показує тиск в одній крапці 
на патрубках насоса або трубопроводу, повинна бути нанесена червона мітка, 
що відповідає найбільшому або найменшому тискові, що допускається. 
 В нашому випадку, насос повинен бити випробуваний гідравлічним 
тиском, що складає 130% від робочого тиску. 
 Захист обслуговуючого персоналу від травмування обертовими 
частинами насосного агрегату (з’єднувальна муфта) здійснюється 
спеціальним захисним кожухом. 
Електрична небезпека. Електрична небезпека може привести до травм 
або смерті від електрошка або опіків через: 
  –  контакту людей з частинами, що знаходяться під напругою (прямій 
контакт); 
  –  контакту людей з несправними частинами, що знаходяться під 
напругою при порушенні ізоляції (непрямий контакт); 
  –  непридатності ізоляції для використання в даних умовах; 
  –  електростатичних процесів; 
Електричні міри безпеки насосного агрегату забезпечуються 
електробезпечністю комплектуючого електроустаткування (електродвигуна), що 
підтверджуються сертифікатом відповідності. В умовах експлуатації двигуни 
повинні заземлюватися за ДСТУ 12.1.030, ДСТУ12.2.007 і ДСТУ 21130. 





Електричні показники безпеки для електродвигунів, для електронасосних 
агрегатів визначаються згідно стандартів: ДСТ 183, ДСТ 7217, ДСТ 10169, ДСТ 
11828. 
Електроустаткування знову проектованих систем повинне мати ступінь 
захисту не нижче IP44 за ДСТУ 14254-80 . 
Проектований насосний агрегат повинен мати захисне заземлення з 
величиною опору не більше 4 Ом. 
Шум і вібрація насоса Шум, як шкідливий фактор, може привести до 
наступних наслідків: тривалому порушенню слуху, шумові у вухах, утомі, 
стресові, до порушення рівноваги, ослабленню уваги, перешкодам мовних 
комунікацій і т.д. 
Для зменшення можливих небезпек, що можуть привести до вказаних 
наслідків, виготовлювач насоса зобов'язаний виконувати вимоги по зниженню 
шуму в технічно досяжних межах. 
Значна вібрація (або меншої сили протягом тривалого часу) може бути 
причиною порушення здоров'я людини. 
Стандарт EN 809 не розглядає зменшення можливих небезпек через 
тривалі вібраційні навантаження, що викликані роботою агрегату, це потрібно 
вирішувати проектантом об'єкта експлуатації. Виготовлювач зобов'язаний 
виконувати вимоги по досягненню норм вібрації в технічно припустимих 
межах. Як правило, це досягається визначенням технічної припустимої 
вібрації на опорних лапах корпуса (для збереження працездатності і ресурсу 
роботи насоса і для зниження рівня вібрації насоса на фундаменті). Згідно EN 
809 рівень віброшвидкості для даного типу насосів не повинен перевищувати 
5мм/с. 
Для насосів, встановлюваних окремо на фундаменти, перекриття і подібні 
підстави, що передають вібрації на робоче місце, логарифмічні рівні 





середньоквадратичних значень віброшвидкості, в октавних смугах у місцях 
кріплення до підстав повинні бути не більш значень, приведених у таблиці _1__. 
Таблиця __1__ – Граничні значення вібрації 
Средньогеометрічні 
частоти октавних смуг, Гц 
    2                
 





         




    99 
   
   93 
 
                92 
 
Освітлення робочої зони Освітлення при проведенні періодичного 
обслуговування насосного агрегату має відповідати розряду V, підрозряду «б» 
зорових робіт, для проведення ремонтних робіт – розряду V, підрозряду «в» 
зорових робіт, згідно СНіП ΙΙ-4-79 “Природне і штучне освітлення”. Для 
освітлення робочої зони використовують люмінесцентні лампи, загальний рівень 
освітленості повинен становити не менш ніж 150 Лк. Можна використовувати 
дугові ртутні лампи, рефлекторні дугові лампи з відбиваючим шаром. Вони 
мають підвищену світлову віддачу ( до 40-110 лм/Вт) і великий строк служби ( 
8-12 тис. год.), а крім того спектр їхнього випромінювання близький до 
природного денного світла. 
Метеорологічні умови. Оптимальні метеорологічні параметри повітря на 
ділянці ремонту насосів складає: температура повітря 22 - 24°С, відносна 
вологість 60-40%, швидкість руху 0,1 м/с. Інтенсивність теплового 
випромінювання не повинна перевищувати 35 Вт/м2. Гранично припустима 
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